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Плоские многоканальные трубы использу-
ются в теплообменниках для охлаждения воз-
духа в двигателях внутреннего сгорания [1]. 
Постоянное снижение концентрации вредных 
примесей выхлопных газов двигателей приво-
дит к увеличению эффективности теплообмен-
ников для охлаждения наддувочного воздуха. 
Увеличение эффективности теплообменни-
ков может быть достигнуто за счет интенсифи-
кации процессов теплоотдачи как при движе-
нии воздуха во внутренних каналах труб, так и 
при обдуве внешней поверхности наружным 
воздухом. 
Экспериментальное определение интенсив-
ности теплообмена количественно оценивается 
коэффициентом теплообмена между стенкой 
канала и потоком воздуха 
 
ST
Q
=αв , 
 
где Q – тепловой поток через стенку канала, Вт; 
T  – средний температурный напор, оС; S – 
площадь внутренней поверхности каналов, мм2. 
При экспериментальных измерениях интен-
сивности теплообмена [2, 3] нагрев внешней 
поверхности трубы и потока воздуха в каналах 
осуществлялся электрическим нагревателем. 
Этот способ подвода теплоты упрощает изме-
рение теплового потока, передаваемого через 
стенку трубы. Однако он усложняет определе-
ние температурного напора, так как требует  
по длине канала многократного измерения  
локальных температурных перепадов между 
потоком воздуха и материалом стенки возду- 
ховода. 
Поток воздуха в канал подавался предвари-
тельно нагретым [4], внешняя поверхность тру-
бы охлаждалась водой. Такой способ теплопе-
редачи конструктивно усложняет эксперимен-
тальную установку, так как требует исполь- 
зования дополнительного замкнутого жидкост-
ного контура с системой стабилизации темпе-
ратуры воды на входе в теплообменник уста-
новки. 
В этом случае возникают сложности и с 
корректным измерением температурного напо-
ра. Тепловой поток при таком способе теплопе-
редачи может быть определен при измерении 
расхода воздуха и температур на входе и выхо-
де канала [2, 4]. 
В нашем случае требовалось провести ис-
следования и определить пути интенсификации 
теплообмена в многоканальных плоских трубах 
с новой формой поперечного сечения. Видно 
(рис. 1), что к внешней поверхности плоской 
трубы примыкает только часть внутренней по-
верхности каналов, а другая часть образуется 
перегородками. При подводе или отводе тепло-
вого потока через внешнюю поверхность плос-
кой трубы перегородки дополнительно выпол-
няют функции ребер. Поэтому температуру 
стенки отдельного канала некорректно при- 
нимать изотермичной и равной температуре 
внешней поверхности плоской трубы. При экс-
периментальных исследованиях для подвода 
теплоты к внешней поверхности плоской трубы 
был выбран процесс конденсации пара, кото-
рый обеспечивал изотермичность этой поверх-
ности [5]. 
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Рис. 1. Габаритные размеры и форма сечения  
многоканальной плоской трубы 
 
Экспериментальная установка (рис. 2) со-
стояла из нагнетателя воздуха 1, воздухово- 
дов 2, 4 (внутренний диаметр – 50 мм), между 
которыми установлено сужающее устройство 3 
для измерения расхода воздуха, переходной 
камеры 5, рабочей камеры 6 и парогенератора 7.  
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Рис. 2. Схема экспериментальной установки для 
определения теплообмена в плоской трубе 
 
Переходная камера предназначалась для 
измерения потерь давления при движении воз-
духа по каналам исследуемого образца плоской 
трубы. Рабочая камера была выполнена в виде 
теплообменника типа «труба в трубе». Диаметр 
внешней трубы рабочей камеры, где устанавли-
вался образец исследуемой плоской трубы 13, 
был равен 90 мм. Длина плоской трубы –  
265 мм (рис. 1). 
Для нагрева внешней поверхности плоской 
трубы в полость рабочей камеры между труба-
ми от парогенератора по паропроводу 9 пода-
вался насыщенный пар. 
Отдавая теплоту, стенка плоской трубы на-
гревала поток воздуха в камерах, часть пара 
конденсировалась и парожидкостная смесь по-
давалась по трубопроводу 10 в пароотделитель 
8. Пар отводился в окружающую среду, а кон-
денсат возвращался по трубопроводу 11 в паро-
генератор. Воздух из окружающей среды с по-
мощью нагнетателя последовательно подавался 
в воздуховод 2, сужающее устройство, возду-
ховод 4, переходную камеру, а затем пропус-
кался по каналам исследуемого образца плос-
кой трубы. На входном участке воздуховода 
был выполнен ряд последовательно располо-
женных отверстий 12. Это позволяло дискретно 
менять расход воздуха через рабочую камеру, 
изменяя количество отверстий, сообщающихся 
с окружающей средой. 
Определение расхода воздуха через каналы 
плоской трубы и перепада давления на сужаю-
щем устройстве осуществлялось с помощью 
специального V-образного манометра (ГОСТ 
14321–73). Расход воздуха рассчитывался по 
формуле [6] 
 
pdG ∆ραε⋅= − 2210252,1 ,            (1) 
 
где p∆  – измеренный перепад давления, кгс/м2; 
α  – коэффициент расхода сужающего устрой-
ства; ε  – поправочный множитель на расшире-
ние воздуха; d  – диаметр отверстия сужающе-
го устройства, мм; ρ  – плотность воздуха, 
кг/м3. 
Отбор избыточного давления производился 
в переходной камере. 
Для того чтобы исключить систематиче-
скую погрешность измерения потерь давления, 
обусловленную сужением потока воздуха при 
его перемещении из переходной камеры в  
рабочую, было определено изменение избы-
точного давления )(Gpy  в зависимости от рас-
хода воздуха. Потери давления потока возду- 
ха через полость плоской трубы принимались 
равными 
 
)()()( этр GpGpGp у−=∆ , 
 
где эр  – избыточное давление, измеренное на 
входе рабочей камеры. 
Измерение температуры потока воздуха и 
пара осуществлялось семью хромель-копе-
левыми термопарами. Одна из термопар была 
расположена перед сужающим устройством. Ее 
показания использовались для расчета плотно-
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сти и расхода воздуха (1) по приведенной фор-
муле [7] 
TGрр /))((488,3 трб ∆+=ρ . 
 
Три термопары были расположены на входе 
потока воздуха в рабочую камеру, а три дру- 
гие – на выходе из рабочей камеры. 
Измерение температур и расхода воздуха 
осуществлялось в стационарном режиме. 
Измеренные температуры воздуха на входе 
и выходе каналов плоской трубы позволяли 
определить тепловой поток через стенку плос-
кой трубы из соотношения 
 
)( вхвых ТTGCQ р −= ,                  (2) 
 
где рС  – теплоемкость воздуха, Дж/(кг ⋅ К); 
вхТ – средняя температура воздуха на входе в 
каналы плоской трубы, оС; выхТ  – то же на вы-
ходе из каналов плоской трубы, оС. 
Для нахождения среднего температурного 
напора кроме температур потока воздуха на 
входе и выходе каналов измерялась температу-
ра насыщенного пара. 
Измерение средней температуры потока 
воздуха на входе и выходе каналов плоской 
трубы, а также температуры пара позволяет 
определить средний коэффициент теплопере-
дачи от пара к потоку воздуха 
 
трFT
Q
К
∆
= ,                         (3) 
 
где трF  – площадь внешней поверхности участ-
ка плоской трубы, м2. 
Как видно (3), для расчета коэффициента 
теплопередачи кроме теплового потока, опре-
деляемого соотношением (2), необходимо 
найти средний температурный напор. Так как 
температура конденсации постоянна, а темпе-
ратура потока воздуха, проходящего по кана-
лам плоской трубы, изменяется нелинейно, по 
результатам измерений рассчитывался средне-
логарифмический температурный напор [8] 
 
)]/()[(
)()(
выхпвхп
выхпвхп
ТТТТLn
ТТТТ
Т
−−
−−−
=∆ . 
 
Средний коэффициент теплопередачи со-
ставляет 
ккв
тр 1
1
α+λ
δ+α
=
F
FК ,                   (4) 
 
где δ  – толщина стенки трубы, м; λ  – тепло-
проводность материала стенки, Вт/(м ⋅ К); кα  – 
средний коэффициент теплоотдачи при конден-
сации пара на внешней поверхности, Вт/(м2 ⋅ К); 
кF  – суммарная площадь поверхности внутрен-
них каналов, м2. 
Использование алюминиевых плоских труб 
с высокой теплопроводностью и небольшой 
толщиной стенки позволяет пренебречь вкла-
дом в теплопередачу теплопроводности и для 
дальнейшего анализа соотношение (4) можно 
переписать в виде 
 
ккв
тр 1
1
α
+
α
=
F
FK .                      (5) 
 
Средний коэффициент теплоотдачи при кон-
денсации пара на внешней поверхности плос-
кой трубы, расположенной вертикально, опре-
делялся расчетным путем. 
Для расчета использовалось соотношение [9] 
 
3/1
ж
3/1
пжж
2
ж
ж
к Re47,1
)(
−=





ρ−ρρ
η
λ
α
g
, 
 
в котором 
ж
ж
ж
4Re η= s
М  – число Рейнольдса кон-
денсатной пленки на нижнем конце вертикаль-
но расположенной плоской трубы; жλ  – тепло-
проводность жидкости, Вт/(м ⋅ К); жη  – вяз-
кость жидкости, кг/(м ⋅ с); жρ  – плотность 
жидкости, кг/м3; пρ  – то же пара, кг/м
3; g  – 
ускорение свободного падения, м2/с; жМ  – рас-
ход конденсата, кг/с; s  – ширина плоской тру-
бы, м. 
Из (5) для сравнения интенсивности тепло-
обмена между потоком воздуха и стенкой кана-
ла двух образцов плоских труб после преобра-
зований получено соотношение 
 
 
)(
)(
эк
эк
кэт
эт
эт
кэк
эт
эк
КК
КК
−α
−α
=
α
α , 
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где экэт, αα – средние коэффициенты теплооб-
мена между потоком воздуха и стенкой канала 
для эталонной и экспериментальной плоской 
трубы соответственно; экэт, КК  – измеренные 
средние коэффициенты теплопередачи от пара 
потоку воздуха для эталонной и эксперимен-
тальной плоской трубы; экк
эт
к , αα  – расчетные 
коэффициенты теплопередачи при конденсации 
пара для эталонной и экспериментальной плос-
кой трубы. 
Для проведения исследований использова-
лись три образца многоканальной плоской 
алюминиевой трубы. Один из них имел глад-
кую поверхность каналов (рис. 1), другой обра-
зец на внутренней поверхности каналов имел 
отдельные ребра малой высоты (рис. 3). Высота 
ребер составляла 0,3 мм, ширина – 1,5 мм. Реб-
ра располагались по длине канала с шагом  
4 мм. В третьем образце прямоугольные каналы 
были выполнены сообщающимися при помощи 
круглых отверстий диаметром 5 мм (рис. 4). 
Сообщающиеся каналы выполнены по длине 
трубы с шагом 65 мм. 
 
 
      1 
 
Рис. 3. Схема плоской многоканальной трубы с ребра- 
ми малой высоты на внутренней поверхности каналов:  
        1 – плоская многоканальная труба; 2, 3 – ребра 
 
 
            1                                                                         2 
 
Рис. 4. Схема плоской многоканальной трубы с отверсти-
ями в стенках каналов: 1 – плоская многоканальная  
                                   труба; 2 – отверстия  
 
В результате исследований эксперимен-
тально была установлена зависимость коэффи-
циента теплоотдачи от стенки трубы к потоку 
воздуха в соответствии с массовым расходом 
(рис. 5). На этом же рисунке приведена зависи-
мость коэффициента теплоотдачи от массового 
расхода потока воздуха, полученная для много-
канальной плоской трубы с гладкими прямо-
угольными каналами расчетным путем [1]. 
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Рис. 5. Величины коэффициентов теплоотдачи в зависи-
мости от расхода воздуха в плоской многоканальной тру-
бе: 1 – расчетная зависимость для гладких каналов; 2 – 
экспериментальная зависимость для гладких каналов;  
3 – то же для каналов с отверстиями в перегородках; 4 – 
           то же для каналов с ребрами на перегородках 
 
Анализ расчетной и экспериментальных за-
висимостей для многоканальной плоской трубы 
с гладкими прямоугольными каналами показы-
вает, что расхождение не превышает погреш-
ности использованных для расчета зависимо-
стей. Из рис. 5 видно, что выполнение на внут-
ренней поверхности каналов отдельных ребер 
малой высоты и отверстий для сообщения ка-
налов позволяет интенсифицировать теплоот-
дачу от стенки трубы к потоку воздуха. 
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Рис. 6. Потери давления в плоской многоканальной трубе 
в соответствии с расходом воздуха: 1 – расчетная зависи-
мость для гладких каналов; 2 – экспериментальная зави-
симость для гладких каналов; 3 – то же для каналов с от-
верстиями в перегородках; 4 – то же для каналов с ребра- 
                                   ми на перегородках 
 
Одновременно с определением интенсивно-
сти теплообмена экспериментально были уста-
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новлены зависимости потерь давления от мас-
сового расхода воздуха (рис. 6). 
 
В Ы В О Д 
 
Показано, что используемые методики экс-
периментальных исследований обеспечивают 
достаточную точность при исследовании ин-
тенсивности теплообмена между стенкой и по-
током воздуха, а выполнение на внутренней 
поверхности каналов отдельных ребер малой 
высоты и отверстий для сообщения каналов в 
воздуховоде позволяет интенсифицировать 
теплоотдачу от стенки трубы к потоку воздуха. 
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Эффективность использования изделий с 
защитным покрытием во многом определяется 
равномерностью осаждения этого покрытия на 
всей поверхности основы. Обеспечение равно-
мерности толщины покрытия на поверхности 
упрочняемой заготовки особенно важно для 
тонких покрытий. Это связано с тем, что ряд 
параметров тонких покрытий, которые влияют 
на его эксплуатационные характеристики, зави-
сят от толщины самих покрытий. К таким па-
раметрам относятся структура покрытия, кри-
сталлографическая ориентация, твердость, ше-
роховатость, плотность упаковки кристал- 
лической решетки и др. Анализ показывает, что 
характерной особенностью вакуумно-плазмен- 
ных технологий являются направленность ион-
но-плазменного потока и пространственное 
распределение его плотности. Поэтому для по-
лучения равномерного по толщине покрытия 
по всей поверхности заготовки задают ее пла-
